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1 はじめに

今日の自動車産業の発展は目覚ましく進んでおり, 世界
中の企業が人間の監視・操作を必要としない自動運転技
術を 2020年代までの実用化に向けて開発を進めている.

自動運転技術を備えた自動車が現実となった時, 操縦の必
要性から解放された私たちにとって, 自動車とは居住空間
と見なすようになり, 乗り心地がこれまで以上に重要視さ
れることが予想される. したがって, 乗り物の乗り心地性
能を向上させるサスペンション, 特にアクティブサスペン
ションがより広く普及することが見込まれる. サスペン
ションとは, マスばねダンパ系より構成される振動を和ら
げる装置のことであり, 自動車をはじめとした乗り物など
に取り付けられている. この装置にアクチュエータを取
り付け, 振動と逆方向の力を発生させることにより, 更に
効果的な振動抑制性能を期待することができるサスペン
ションをアクティブサスペンションと呼ぶ.

将来重要視される自動車の乗り心地性能は,国際基準 In-

ternational Organization for Standardization 2631-1(以
下 ISO 2631-1)によると車体の鉛直加速度を基に評価さ
れ, それは自動車の持つ各パラメータにも依存する [1]. し
かし, これらの値は自動車の使用条件やサスペンションを
構成する各部品の劣化により刻々と変化する. にも関わら
ず, 先行研究ではアクティブサスペンションの制御系を設
計する際全ての値が常に不変のものとして組まれていた
り, ロバスト性を保証するのみでパラメータの変動に沿っ
た制御ができていないといえる [2][3]. アクティブサスペ
ンションの持つ変動し得るパラメータにサスペンション
のダンパ減衰係数とタイヤのばね定数にあたる空気圧が
挙げられる. サスペンションのダンパとは実際の自動車
ではアクティブサスペンションフルードと呼ばれるオイ
ルに相当するものであり, この劣化やオイル漏れは乗り心
地性能に大きな影響を及ぼす. また, タイヤ空気圧に関し
ては一月に約 10～20[kPa]減少すると言われているが, 適
切な頻度で点検をするドライバーは, 一般社団法人日本自
動車タイヤ協会の行ったアンケートによると 4割に満た
ないという調査もあり, これらの自動車を取り巻く乗り心
地悪化に関わるパラメータの変動は身近に多く潜んでい
る. そこで本研究では, このサスペンションのダンパ減衰
係数とタイヤのばね定数に対してそれら値が変動しても
一定の振動抑制性能を実現するための手法を提案する.

変動する減衰係数を推定する手法として, カルマンフィ
ルタを用いる. 中でも本研究では,モデルに双線形性が生じ
てしまうことから Unscented Kalman Filter(以下 UKF)

を採用した [4]. また, UKF アルゴリズム内の平方根行
列算出においてコレスキー分解が一般的に用いられてい

るが, これは半正定値, 不定値行列の分解はできず, パラ
メータ推定を行う上で妨げとなり得る. そこで本研究で
は, コレスキー分解に代わって Square-Root Unscented

Kalman Filter(以下 SRUKF)において採用される行列分
解手法を用いた [5]. 推定にあたってダンパ減衰係数につ
いて未知パラメータを含むシステムの可観測性が確認で
きたのに対し, タイヤのばね定数についてのシステムは
可観測性でなかったことから, タイヤのばね定数に関し
てはパラメータボックスを作成し, ロバスト性を保証す
る. UKFから得たパラメータの推定値を用いてゲインス
ケジューリング H2 制御によりアクティブサスペンショ
ンを制御し, 制御入力を加えないパッシブサスペンション
と, 従来手法としてロバストH2制御サスペンションとの
比較をし ISO 2631-1に基づいた乗り心地性能の観点から
本研究の提案手法の有用性を検証する. また同様に実験
機上に本手法を実装し, パッシブサスペンションと比較し
提案手法の有用性を検証する.

2 モデリング

本研究の制御対象であるアクティブサスペンションを含
む 1/4カーモデルを表したモデル図を図 1に示す. また,

1/4カーモデルに用いたパラメータを表 1に示す. xb[m]

は車体位置の変位, xt[m]はタイヤ位置の変位, xg[m]は
路面外乱を表す.

図 1 1/4カーモデル図

1/4カーモデルの車体鉛直加速度, タイヤ鉛直加速度に
ついての運動方程式を式 (1)-(2)に示す.

Mbẍb = −Ks(xb − xt)− Cs(ẋb − ẋt) + F (1)



表 1 パラメータ

記号 名称 単位
Mb 車体の質量 [kg]

Mt タイヤの質量 [kg]

Ks サスペンションのばね定数 [N/m]

Kt タイヤのばね定数 [N/m]

Cs サスペンションの減衰係数 [N·s/m]

Ct タイヤの減衰係数 [N·s/m]

F 制御入力 [N]

Mtẍt = Ks(xb − xt)−Kt(xt − xg)

+Cs(ẋb − ẋt)− Ct(ẋt − ẋg)− F (2)

運動方程式 (1)-(2)より, サスペンションストローク x1 =

xb−xt,タイヤの撓みx2 = xt−xg,車体鉛直速度x3 = ẋb,

タイヤ鉛直速度x4 = ẋtの 4つの状態変数をまとめてx(t),

路面変位の鉛直速度 ẋg を外乱 w(t), 制御入力 F を入力
u(t)とし, 出力 y(t)はサスペンションストローク xb−xt,

車体鉛直加速度 ẍb と定め立式した状態空間表現 P を式
(3)に示す.

P

{
ẋ(t) = Ax(t) +B1u(t) +B2w(t)

y(t) = Cx(t) +Du(t)
(3)
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=
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y(t) =
[
xt − xg ẍb
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3 パラメータ推定

本研究では状態と未知パラメータとしたサスペンショ
ンのダンパ減衰係数 Csの推定するにあたって, 非線形性
の強いシステムを取り扱うことから, 推定手法にUKFを
用いる. UKFは平均値の周りでシグマポイントと呼ばれ
るサンプル点を選択し推定値の共分散行列を算出するサ
ンプリング手法のひとつである. この共分散行列の計算
に行列の分解という点で一般的な UKFは平方根行列と
その転置行列に分解するコレスキー分解を用いるが, こ

れは非正定値行列の分解はできない. そこで本研究では,

コレスキー分解の代わりに SRUKFの行列分解手法を採
用した. SRUKFの行列分解手法では, 予め特異点となり
うる行ベクトルを分割し Rank-one updating手法を用い
て統合するアプローチにより非正定値行列の平方根行列
算出している. また, QR分解を用いることにより一般的
な UKFと比較して計算量が同程度であるという利点が
ある. UKFを用いるにあたり, 状態変数に変動パラメー
タ項のダンパ減衰係数 Cs(t)とセンサ外乱項として d(t)

を加え

x̃(t) =
[
x(t) | Cs(t) d(t)

]T
=

[
x̃1 x̃2 x̃3 x̃4 | x̃5 x̃6

]T
と置き, 第 2章で導出した状態空間表現を元に拡大系を構
成する.{

˙̃x(t) = f(x̃(t)) +B1u(t) +B2w(t)
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状態変数に推定対象パラメータを含めることによって, 本
来提議した状態に加えこれらのパラメータも同時に推定す
ることができる. 本章で示した拡大系システムを Runge-

kutta法を用いて離散化し, UKFに適用する.

4 制御系設計

4.1 周波数重み設計

本研究では ISO 2631-1に基づいて車両の乗り心地の評
価を行う. ISO 2631-1において人が不快に感じる周波数
帯は鉛直方向加速度で 4[Hz]から 8[Hz]とされており, 中
心周波数 f = 6[Hz]としバンドパスフィルタを作成する.

選択度 Q = 0.8, ω = 2πf としたときの周波数重みの伝
達関数W (s)を式 (4)に, 周波数重みの周波数応答を表す
グラフを図 2に示す.

W (s) = (ω/Q)s
s2+(ω/G)s+ω2 = 15πs

s2+15πs+144π2 (4)

伝達関数式 (4)より状態空間表現を作成する. 状態空間
表現を式 (5)に示す.{

ẋw(t) = Awxw +Bwy2(t)

yw(t) = Cwxw +Dwy2(t)
(5)

第 2章に示したアクティブサスペンションのモデルと合わ
せた拡大系を作成する. 拡大系モデル Gを式 (6)に示す.
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図 2 周波数重み曲線

G

{
ẋg(t) = Agxg +Bg1u(t) +Bg2w(t)

yg(t) = Cgxg +Dgu(t)
(6)

Ag =

[
A O4×2

BwC Aw

]
,

Bg1 =

[
Bu

BwD

]
, Bg2 =

[
Bd

O2×1

]
,

Cg =

[
C O1×2

DwC Cw

]
,

Dg =

[
D

DwD

]
4.2 ゲインスケジューリングH2 コントローラ設計

UKFで推定した減衰係数に沿ってゲインが変動するゲ
インスケジューリングH2コントローラを設計する. また,

タイヤの空気圧の変動についても考慮するため, ばね定数
Kt についてのパラメータボックスも設定し, そのロバス
ト性を保証する. パラメータボックスΘを定め, θ1, θ2を
それぞれ Cs,Kt とした.

Θ = {[ θ1 θ2 ] : θi ∈ { θi θi }}(i = 1, 2)

θ1 = Cs, θ2 = Kt

行列 Ag(θ), Cg(θ), Xd(θ), Yd(θ)を次のように定める.

Ag(θ) = Ag0 + θ1Ag1 + θ2Ag2

Cg(θ) = Cg0 + θ1Cg1

Xd(θ) = Xd0 + θ1Xd1 + θ2Xd2

Yd(θ) = Yd0 + θ1Yd1 + θ2Yd2

Θ1 = ( θ1 θ2 ),Θ2 = ( θ1 θ2 ),

Θ3 = ( θ1 θ2 ),Θ4 = ( θ1 θ2 )

これを踏まえて LMI条件を式 (7)に示す.

minimize γ2

s.t.



[
He [Ag(Θi)X(Θi) +B1gY (Θi)] MT

M −I

]
< 0

(M = (Cg(Θi)X(Θi) +DgY (Θi)))[
W BT

2g

B2g X(Θi)

]
> 0, γ2 − trace [W ] > 0

(7)

条件式を満足するW , X, Y , γ が存在するとき閉ループ
系は斬近安定で, γ はH2 ノルムを最小化する.

5 シミュレーションと実験結果

5.1 シミュレーション

第 4章より作成したゲインスケジューリングH2コント
ローラを実装し,図 3に示すブロック線図のもとシミュレー
ション上で本手法の検証を行う. ダンパ係数真値 10[N・
s/m]に対しダンパ係数推定初期値を 8[N・s/m]とし, シ
ミュレーションを行った. 実験機のスケールに合わせて
加える路面外乱 xg(t)を 0.01[m]の矩形波とし, その形状
を図 4に示す. 提案手法を適用した各状態と UKFを用
いて推定した推定値を図 5-8に, 減衰係数の推定値を図 9

に, 減衰係数推定値の拡大図を図 10に示す. また, ISO

2631-1の評価に扱われる車体鉛直加速度を, パッシブサ
スペンションでの場合と従来手法としてロバスト H2 制
御下の場合を提案手法と合わせて図 11に示す.

図 3 閉ループ系ブロック線図
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図 4 外乱入力 [m]
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図 5 ストローク [m]
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図 6 タイヤの撓み [m]
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図 7 車体鉛直速度 [m/s]
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図 8 タイヤ鉛直速度 [m/s]
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図 10 減衰係数推定値拡大図
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図 11 車体鉛直加速度 [m/s2]

また, ISO 2631-1の評価手法に則って 227秒間の計測
時間でシミュレーションを行いRMS解析を行った. 各制
御手法での RMS車体鉛直加速度を表 3に示す. RMS解
析結果より, 本提案手法はパッシブサスペンションと比較
して約 54.7%, 従来手法と比較して約 9.9%乗り心地の面
で改善されていることが確認できた.

表 2 RMS解析 (シミュレーション)

RMS Acceleration

Passive 1.105

Conventional 0.556

Proposed 0.501

5.2 実験

設計したゲインスケジューリングH2コントローラを実
装しシミュレーションと同様に 0.01[m]の矩形波外乱を
与え実験を行った. 与えた外乱を図 12に示す. また車体
鉛直加速度を, パッシブサスペンションと提案手法とで比
較し図 13に示す.

また, 各サスペンションの RMS車体鉛直加速度を表 3

に示す. RMS解析結果より, 本提案手法はパッシブサス
ペンションと比較して約 43.4%乗り心地の面で改善され
ていることが確認できた.

6 おわりに

本研究では, アクティブサスペンションの減衰係数が使
用環境条件や劣化などの原因により変動するパラメータ
であることに着目をし, これをUKFで推定を行い得られ
た値を用いてゲインスケジューリング制御する手法を提
案した. また, 変動パラメータであり不可観測であるタイ
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図 12 路面外乱 [m]
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図 13 車体鉛直加速度 [m/s2]

表 3 RMS解析 (実験)

RMS Acceleration

Passive 0.626

Proposed 0.354

ヤの空気圧 (ばね定数)についてはロバスト性を保証した.

加えて, ISO 2631-1に基づいて周波数重みを作製し乗り
心地性能向上を試みた. 成果としてシミュレーション上で
はパッシブサスペンションと従来手法のロバスト H2 制
御とを比較し, 乗り心地性能の向上を達成することができ
た. また, 実験機上においてもパッシブサスペンションと
比較し乗り心地性能の面で提案手法の有用性を実証する
ことができた.
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